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1. Consideraciones previas 
Cuando la pérdida de presión del fluido en el sistema es suficiente para determinar una 
variación de su densidad superior al 10%, el flujo deberá ser considerado como compresible, 
teniéndose muy en cuenta las variaciones de la densidad y de la velocidad del gas durante el 
mismo. El flujo compresible siempre hace referencia a flujo de GASES, por lo que cuando se 
aborden los sistemas de circulación de gases, siempre hay que considerar que la densidad, y 
por tanto la velocidad, varía a lo largo de la conducción. 
Al aplicar la ecuación de conservación de energía mecánica a los flujos compresibles resulta 
prácticamente despreciable el término de energía potencial, g(z2-z1), y deberán evaluarse 
adecuadamente, considerando la naturaleza del flujo, las velocidades del gas en las secciones 











g z z dp F W       (1) 
Al aplicar a estos flujos la ecuación de conservación de la energía mecánica, no solamente 
habrá que tener en cuenta las circunstancias acabadas de indicar, sino que habrá que evaluar 
el término F mediante la ecuación de Fanning, teniendo en cuenta la variación de la densidad 





dp  según las condiciones del flujo. Esto es equivalente a 
plantear la ecuación de Bernoulli en forma diferencial (ec. (2)): 
( ) 0
VdV
gdz dp d F

      (2) 
Considerando flujo turbulento a lo largo de toda la conducción (circunstancia habitual en el 
transporte de fluidos), despreciando la energía potencial por tratarse de gases, e 






    (3) 
Para determinar el flujo compresible por conducciones, hay que proceder a la integración de la 
ecuación anterior entre los puntos entre los que se establece el balance. Habitualmente, para 
flujos a presiones moderadas (hasta unas 5 atmósferas) suele aceptarse para los cálculos el 
comportamiento de gas ideal. Otras veces se puede aplicar la expresión de los gases reales con 
un factor de compresibilidad Z, distinto de la unidad pero casi constante en el intervalo de 
trabajo donde se establece el balance. 
La ley de los gases reales se puede escribir como 




   (4) 




donde el factor de compresibilidad Z es función de la presión reducida (presión /presión 
crítica) y temperatura reducida (temperatura/temperatura crítica), y se obtiene a partir de una 
ecuación de estado válida.  
Para poder integrar la ecuación (3), hace falta evaluar la velocidad, que varía con la distancia. 
Una forma de subsanar este problema es valorar la cantidad de masa que circula por unidad 
de tiempo y sección, mediante la densidad de flujo másica o gasto másico G (kg/(s m2)), que 
será constante en régimen estacionario, si la conducción es de sección constante. Fácilmente 
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     (5) 
El gasto másico G será constante, ya que tanto m como S también son constantes. Sin 
embargo, G según la ecuación (5), también es igual al producto ·V, y en este caso, ni la 
densidad ni la velocidad permanecen constantes, pero sí su producto. El número de Reynolds 




   (6) 
siendo D el diámetro de la conducción. 
Si la variación de la viscosidad no es muy grande, el número de Re permanece prácticamente 
constante, aunque varíe la velocidad, y el factor de fricción f es, por tanto, casi constante. 
Puesto que en cada tramo recto, tanto la densidad como la velocidad del gas varían con la 
longitud, se aplicará a los mismos la ecuación de Bernoulli en su forma diferencial (3) para 






   
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 (7) 
y expresando la velocidad media de esta ecuación en función del gasto másico, de acuerdo con 
la ecuación (5): 








    (9) 
Integrando esta ecuación diferencial para abarcar todo el tramo recto, suponiendo que para el 














   (10) 




Cabe decir que la ecuación expresada de la forma (10) ha dejado de ser, desde el punto de 
vista dimensional, un balance de energía mecánica expresado en unidades de energía por 
unidad de masa, para convertirse en una ecuación que deriva de esta. Así, el último sumando 
del segundo término ya no son las pérdidas de energía mecánica, sino un término derivado de 
éste. 
Antes de proceder a la integración de la ecuación (10) con la ecuación de los gases reales (4), 
se introducirá el concepto de velocidad de una onda sonora. 
2. Velocidad de una onda sonora. Número Mach 
Supongamos que tenemos una conducción en la que se encuentra un gas estacionario 
(considérese ideal), es decir, que no circula. Este gas estacionario está en unas condiciones de 
presión p y temperatura T conocidas, con lo que su volumen específico  (o su densidad , que 
es el inverso) puede determinarse con la ecuación de los gases ideales. Consideremos que por 
una vibración en la conducción se produce una perturbación, la cual se mueve en el seno de 
este gas estacionario a lo largo de la conducción con una velocidad c (velocidad del sonido1). 
Considérese un volumen de control móvil, tal como muestra la Figura 1, cuya entrada es justo 
antes de la perturbación, y la salida es justo después de la perturbación. De esta forma, se van 
a aplicar los balances de materia y cantidad de movimiento a este volumen de control 
dinámico que viaja con la perturbación, cuyos límites serán justo el frente que precede a la 
perturbación y el que viaja detrás de la misma: 
 
Figura 1. Onda sonora 
Según se observa en la figura, las condiciones del gas a la entrada (1) son de presión p, 
densidad  y velocidad c, mientras que a la salida las condiciones son p+dp, +d y c+dV. Así, 
la ecuación de continuidad se puede escribir como: 
Entrada en 1= Salida en 2 
( )( )cA d c dV A      (11) 
siendo A el área transversal, que se considerará constante. De la ecuación (11) se deduce que 
                                                          
1
 Recuérdese que el sonido no es más que una onda de presión de pequeña amplitud y la velocidad del 
sonido (c) es la velocidad a la que dicha onda se desplaza a través de un medio. 




0dV cd    (12) 
Aplicando un balance de cantidad de movimiento 
( ) ( )pA p dp A c c dV c A      (13) 
o sea 
dp cdV   (14) 
De las ecuaciones (12) y (14) se deduce que 
2 dpc
d
  (15) 










Normalmente, como el proceso de propagación es muy rápido también se puede considerar 
adiabático, por no poder haber intercambio de calor. Además, los cambios de presión y 









es constante, por lo que el proceso es reversible. Un proceso adiabático y reversible 
es isoentrópico. Por tanto se cumple:  
1 1 1;     · ;     · · ·
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(17) 
Introduciendo la ecuación de los gases ideales, se deduce que la velocidad del sonido es: 
1/2








En la suposición de que la perturbación se propague de forma isoterma, fácilmente se deduce 
que la velocidad del sonido viene dada por la ecuación anterior sin el , ya que en este caso 
p cte  . Así mismo, si la de deducción anterior se hubiera realizado para gases reales 
(ecuación (4)), la expresión (18) incluiría el factor de compresibilidad Z en el numerador (para 
gas ideal, Z=1): 
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Posteriormente se verá que en conducciones de sección constante los gases no pueden 
transportarse a velocidades superiores a la del sonido, c. Con objeto de comparar la velocidad 
de circulación de un gas con la del sonido, se define el número Mach, como la relación de la 





  (21) 
de forma que M  1, si la conducción es de sección constante, denominándose subsónico si M 
< 1 y sónico si M = 1. Es posible la existencia de velocidades supersónicas (M>1) cuando la 
conducción es de sección variable (ver sección 5). 
3. Flujo de gas isotermo con comportamiento ideal o con Z constante 
Para llevar a cabo la integración analítica del primer miembro de la ecuación (10), además de 
utilizar la ecuación de gases (4), se supondrá una temperatura media aritmética constante 
para todo el tramo recto. Tal hipótesis lleva a que el producto de la presión y el volumen 












    (22) 
De las ecuaciones (10) y (22) se deduce: 
2 2 2 21
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 (23) 
ecuación general aplicable a cualquier tipo de flujo isotermo, siempre que el comportamiento 
del fluido pueda suponerse ideal (Z = 1) o con Z prácticamente constante a lo largo de toda la 
conducción considerada, y el flujo sea en todo momento en régimen turbulento. 
Ha de tenerse en cuenta que, la ecuación (23) resulta de integrar la ecuación diferencial del 
balance de energía mecánica en condiciones de circulación isoterma de gases por una 
conducción cilíndrica de diámetro constante, por lo cual sólo es aplicable a esta situación. En el 
caso de una conducción con tramos de distinto diámetro, G no sería el mismo en todos los 
tramos (aunque sí estaría relacionado por el balance de materia). Respecto a las pérdidas 
locales en accidentes, en el caso de estas ecuaciones, únicamente es posible tenerlas en 
cuenta considerando la longitud equivalente de los mismos. Así mismo, se recalca que esta 
ecuación no es dimensionalmente equivalente a la ecuación de Bernoulli para líquidos, y por 
tanto, el segundo sumando del segundo término de la ecuación general (23) no son las 
pérdidas de energía mecánica, pero sí un término derivado de aquellas. 




3.1 Flujo Máximo en condiciones isotermas. Presión crítica. 
En un tramo recto de sección constante, por el que circula un gas en condiciones isotermas, 
para cada presión en el extremo inicial p1, el caudal del gas es nulo (y por tanto G también) en 
dos casos: 
i) para una presión en el extremo final coincidente con ella, p2=p1 (ecuación (23))  
ii) para una presión final nula (p2= 0)  
Si bien esta segunda solución solo tiene interés desde el punto de vista matemático. Por 
consiguiente, si G = 0 tanto cuando la presión en el extremo final es igual a la presión inicial, 
como cuando p2 es nula en el extremo, al ser G una función continua y tener valores positivos 
no nulos (G > 0), cuando p2 tenga valores intermedios entre 0 y p1 (0 < p2 < p1), existirá una 
cierta presión crítica, pc, comprendida entre 0 y p1, en la que el caudal másico sea máximo (Gc). 
Además, al ser un máximo, deberá cumplirse la condición 2dG / dp 0 . Por consiguiente, 
diferenciando respecto a p2 la ecuación (23), teniendo en cuenta la condición indicada, se llega 
a: 
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     (25) 
que corresponde con la velocidad de propagación de una onda sonora en un gas en 
condiciones isotermas, tal y como se vio anteriormente (ec. (20)). Por tanto, existe un caudal 
másico máximo tal que haga que la velocidad del gas en el extremo de la conducción sea la 
velocidad del sonido. El valor de pc se encuentra sustituyendo el valor de Gc, acabado de 
deducir, en la ecuación (23): 
2 2 2 21
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    (26) 
Esta ecuación proporciona, a partir de la presión en el punto inicial y de las características del 
sistema (longitud, diámetro), la presión en el extremo final que se obtendría cuando circule el 
caudal de gas máximo posible bajo condiciones isotermas. El valor del factor de fricción debe 
obtenerse a partir de la gráfica de Moody o la ecuación de Colebrook-White cuando el módulo 
de Reynolds tienda a infinito (máxima turbulencia). Una vez determinada esta presión, el gasto 
másico máximo posible puede determinarse mediante la ecuación (24) ó (23). 
Conocer esta situación es importante. Cuando se produce una rotura en una conducción, si la 
presión crítica es mayor que la atmosférica  c atmp P , se producirá la fuga del mayor flujo 
másico posible  cG . Por el contrario, si la presión crítica es inferior a la atmosférica 




 c atmp P , fugará el caudal másico  G  que corresponda según la ecuación (23), siendo p2 = 
1 atm y L la distancia de tubería desde el comienzo del sistema al punto de rotura. 
Por último, indicar que todas las ecuaciones para flujo isotermo serán válidas para 
conducciones no cilíndricas, sustituyendo D por el Deq de la misma, siempre que el flujo sea 
claramente turbulento. 
4. Flujo de gas adiabático con comportamiento ideal o con Z constante 
En primer lugar, conviene poner de manifiesto que en este tipo de flujo, cuando tanto la 
velocidad media inicial V1 como la razón de presiones extremas p1/p2 en el tramo recto que se 
considera son moderadas, el flujo gaseoso es también prácticamente isotermo. No obstante, 
suponiendo que el flujo cumple también la ecuación de las isoentrópicas  p cte  , la 
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   (27) 
Téngase en cuenta que la relación p cte  , únicamente es válida en procesos 







 , se mantiene constante en el proceso isoentrópico, lo cual no siempre es 
así. Cuando la expansión es sólo adiabática, como sucede en los casos reales, la ecuación 
anterior es únicamente aproximada. 
Por consiguiente, de las ecuaciones (27) y (10) se deduce: 
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 (28) 
4.1 Flujo Máximo en condiciones adiabáticas. Presión crítica. 
Como ya se vio en el caso del flujo isotermo, también ahora en el tramo recto se considera que 
habrá un valor de pc comprendido entre 0 y p1, para la que el gasto másico del flujo será 
máximo, Gc, cumpliéndose la condición 2dG / dp 0 . Por consiguiente, diferenciando 
respecto a p2 la ecuación (28), teniendo en cuenta tal condición se llega a: 
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     (29) 
siendo Vc la velocidad del sonido, tal como se vio en la ecuación (19). 




El valor de pc se encuentra sustituyendo el valor de Gc
2 (ec. (29)) en la ecuación (28): 
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 (30) 
De la ecuación (29) se deduce que la velocidad media máxima Vc que corresponde a la presión 
crítica pc, en un flujo de gas con comportamiento ideal (o Z=cte) y adiabático, coincide con la 
velocidad de propagación de una onda de presión, a su vez igual a la velocidad de propagación 
del sonido en el seno del gas. 
En tramos rectos cuya longitud supere los 1000 diámetros de tubo, para la misma diferencia 
de presiones (p1-p2), la diferencia entre los caudales másicos de flujos gaseosos, según que las 
condiciones sean adiabáticas o isotermas, nunca llega al 5%. En cualquier caso, tal diferencia 
es siempre inferior al 20%. Además, en este tipo de transporte de gases las conducciones no 
están aisladas del exterior, con lo que se favorece más todavía su semejanza al flujo isotermo. 
Por ello, debe tenerse en cuenta que en los sistemas de flujo gaseoso, el caudal, más que por 
las condiciones en el propio sistema, puede quedar limitado porque se alcance la velocidad del 
sonido en alguna válvula o accidente, por lo que deberán seleccionarse cuidadosamente los 
accesorios de los sistemas del flujo para gases a elevadas velocidades. 
Consideraciones meramente termodinámicas ponen de manifiesto que en condiciones 
adiabáticas de flujo por tubos de sección constante, un gas no puede rebasar la velocidad del 
sonido, pues alcanza su máxima entropía al llegar a ella.  
5. Flujo compresible en boquillas convergentes-divergentes 
Estas boquillas se utilizan principalmente para la producción de chorros gaseosos de elevada 
velocidad destinados a la generación de potencia en las turbinas y al bombeo de fluidos. En 
este caso, el gas no circula por una conducción cilíndrica de sección constante, sino por una 
conducción troncocónica convergente y a continuación por otra troncocónica divergente, 
unidas ambas por una garganta (Figura 2). En este caso, la conducción tiene una sección 
variable, por lo que no puede aplicarse la ecuación derivada del balance de energía mecánica 
en forma diferencial, ecuación (10), ya que G no es constante y D tampoco, por lo que la 
ecuación de Fanning no puede aplicarse. 
Supóngase que circula un gas por una conducción de sección circular variable (convergente o 
divergente), en régimen estacionario, y se toma un elemento infinitesimal de espesor dl 
(Figura 3). Se ha considerado que no hay pérdidas de energía mecánica, y que el fluido circula 
isoentrópicamente (adiabáticamente reversible).  





Figura 2. Boquilla convergente-divergente 
 
 
Figura 3. Variación de las propiedades en una conducción convergente 
El gas entra al elemento de sección A con velocidad V, densidad  y presión p, mientras que 
sale tras recorrer el elemento diferencial con sección A+dA, velocidad V+dV, presión p+dp y 
densidad  +d. Al aplicar la ecuación de continuidad: 
d d d
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         (31) 
Si se aplica un balance de energía mecánica a este elemento diferencial, en flujo 
adiabáticamente reversible (ec. (3)), con flujo turbulento, pérdidas nulas)  




     (32) 
y recordando la expresión de la velocidad del sonido (16) y la definición de número Mach (21), 
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 (33) 
que es la ecuación que gobierna el tipo de flujo existente en una conducción convergente o 
divergente. Así, si la conducción es convergente (dA < 0) y la velocidad aumenta (dV > 0), el 
flujo será necesariamente subsónico (M < 1). Por el contrario, en una conducción divergente 














divergente (dA>0) y la velocidad aumenta (dV > 0), el flujo será necesariamente supersónico. 
Este hecho es particularmente interesante, ya que en conducciones divergentes puede existir 
flujo supersónico, siempre y cuando la velocidad aumente, circunstancia imposible en flujo 
subsónico, cuya velocidad debe disminuir a medida que la sección aumenta. La ecuación (33) 
también permite el flujo supersónico en conducciones convergentes siempre y cuando la 
velocidad disminuya. Sin embargo este último caso tiene menos interés, ya que cuando 
comienza el flujo por una conducción, este ha de ser necesariamente subsónico. 
En la Figura 2 se esquematiza, de modo general, una de estas boquillas convergente-
divergente. De un gran depósito de gas, A, arranca una corta conducción convergente 
redondeada a su extremo, por el que se une a una conducción divergente, mediante otra 
cilíndrica horizontal de escasa longitud o garganta, desembocando el sector divergente en el 
depósito receptor, B. El constructor que fija la relación entre la sección transversal S y la 
distancia al depósito A, suele diseñar la boquilla de modo que sus paredes coincidan con líneas 
de flujo de la vena fluida, a fin de aminorar al máximo el rozamiento en las mismas. Para ello, 
el ángulo del sector divergente suele ser pequeño de 6 a 7o. 
Se supondrá que la entrada de la boquilla es de sección transversal muy superior a la que 
corresponde a la garganta, por lo que prácticamente puede considerarse nula la velocidad V1, 
así como que la temperatura y presión del gas en la misma coinciden con las que existen en el 
depósito: T1=TA; p1=pA. Análogamente, coincidirán las temperaturas y presiones de la salida de 
la boquilla y del depósito receptor: T2=TB; p2= pB. 
Como en el caso del tubo cilíndrico, en el sector convergente de la boquilla el flujo será 
siempre subsónico, aumentando la velocidad a medida que disminuye el diámetro (ec. (33)), 
alcanzando la velocidad del sonido en la garganta si circula el caudal máximo. En el sector 
divergente, el flujo puede ser subsónico o supersónico, circunstancia esta última imposible en 
un tubo cilíndrico, según se ha visto en las secciones 3.1 y 4.1. Si el flujo es supersónico tras la 
garganta, la velocidad habrá de seguir aumentando según la ec. (33), por lo que la presión 
continuará disminuyendo tras la garganta, mientras que si es subsónico, la velocidad 
disminuye a medida que progresa en el cono divergente, por lo que la presión aumenta. 
Representando por p la presión en la boquilla a lo largo de su longitud L, donde L = 0 en el 
depósito A, en la Figura 4 se presentan las curvas p/p1 frente a L para una cierta presión pA del 
gas en el depósito A y presiones decrecientes pB en el depósito receptor B. 
Para pA=pB  p1=p2, la horizontal ab' representa la ausencia de flujo. La curva agb corresponde 
al flujo subsónico, que se produce para diferencias pA-pB moderadas. Tras alcanzarse la mínima 
presión y máxima velocidad en la garganta, el tramo de curva gb del sector divergente muestra 
la recuperación de energía de presión a costa de la energía cinética, siendo en el mismo la 
presión superior a la de la garganta. 
Al disminuir progresivamente la presión pB, se alcanza un límite representado por la curva 
agcbc, para el que la razón entre la presión pg en la garganta y en la presión p1, se hace crítica 
(rc = pgc/p1), es decir, que para ella el gas alcanza la velocidad del sonido en dicha garganta 
(M=1), mientras que en todos los puntos anteriores y posteriores las velocidades siguen siendo 
subsónicas. Se comprende que posteriores reducciones de la presión pB ya no puedan 




determinar aumento del caudal másico del gas, que equivale a alcanzar la velocidad del sonido 
en la garganta, pues la del sonido alcanzada coincide con la de propagación de ondas de 
presión en conductos cilíndricos constantes o convergentes. Sin embargo, dependiendo de la 
presión en el tanque de recepción, la velocidad podrá ser subsónica o supersónica en el cono 
divergente. Si pB = bc (ver Figura 4) el flujo será subsónico. También en este caso, la presión en 
cualquier punto del sector divergente es superior a la presión en la garganta. 
 
Figura 4. Variación de la razón de presiones p/p1 a lo largo de la boquilla 
Si la presión en el depósito receptor pB fuera muy baja (inferior o igual a bs, llegándose a la 
curva agcbs, tras la garganta, en el sector divergente la velocidad se hará supersónica (M > 1), 
por lo que la velocidad va continuamente aumentando a medida que progresa el gas por el 
cono divergente (ec. (33)), y por tanto, disminuyendo la presión, que está representada por el 
tramo gcbs, de la curva indicada. La curva agcbs, es única y característica para cada gas en el 
caso ideal, y dependiente también de la boquilla cuando se consideran pérdidas de energía 
mecánica, aunque en escasa medida.  
Para presiones del depósito receptor B comprendidas entre las de los puntos bc y bs, tales 
como las que corresponderían a los puntos bi y bj, el flujo en el sector divergente de la boquilla 
es supersónico en su primer tramo representado, por las curvas gci y gcj, respectivamente, y 
subsónico en su tramo último representado por las curvas i'bi y j'bj, respectivamente. En los 
puntos i, j, se desarrollarían unos bruscos cambios de presión muy intensos que se denominan 
ondas de choque, siempre irreversibles, es decir, acompañadas de gran aumento de entropía, 
en las que se produce una transición irreversible de flujo supersónico (donde la velocidad va 
aumentando) a flujo subsónico (donde la velocidad va disminuyendo). Las ondas de choque 
generan vibraciones, ruidos y silbidos muy intensos. 
De reducirse aún más la presión pB del depósito receptor, por ejemplo hasta la que 
correspondiese al punto bs', por debajo del bs en la ordenada de la derecha de la Figura 4, el 
flujo en el cono divergente será supersónico en todo momento (sin onda de choque), 
siguiendo la curva característica, agcbs; en el depósito receptor B se desarrollaría un brusco 




fenómeno ondulatorio de la onda de choque debido a la descompresión desde pB=p2, a su 
entrada hasta la presión pB << p2 correspondiente al punto bs'. 
Las consideraciones precedentes son válidas para el flujo de cualquier gas, siendo lógicamente 
más fácil llegar a relaciones cuantitativas si el comportamiento del mismo fuera ideal. Por otra 
parte, en boquillas bien diseñadas, las expansiones gaseosas pueden considerarse reversibles 
(con rozamiento pequeño) y adiabáticas, pues debido a los elevados caudales de los gases, es 
prácticamente despreciable el intercambio calorífico con los alrededores y dichas expansiones 
son adiabáticas a todos los efectos. 
La Figura 4 puede reproducirse fácilmente aplicando las consideraciones de gas ideal frío ( = 
cte) a los balances integrados de energía mecánica y energía total a lo largo de la longitud de la 
boquilla. El punto en el cual tiene lugar la onda de choque depende únicamente de la relación 
entre las presiones en A y B. 
6. Impulsión de gases 
Una primera clasificación de máquinas que impulsan fluidos diferencia entre bombas, que 
impulsan líquidos, y compresores, soplantes y ventiladores que impulsan gases. Dicha 
clasificación no es muy rigurosa, pues por ejemplo, las denominadas "bombas de vacío" 
impulsan normalmente gases, que son extraídos de un recipiente. Otras veces, la diferencia 
entre ventilador y soplante, o soplante y compresor, no está claramente establecida. Se 
considerarán ventiladores aquellos aparatos que proporcionan grandes caudales de gas a una 
presión ligeramente superior a la de aspiración (del orden de unos pocos centímetros de 
agua), descargando a un espacio abierto o a una tubería de gran diámetro; las soplantes serán 
las máquinas rotatorias de gran velocidad que pueden elevar la presión del gas hasta alrededor 
de 2 bar, y los compresores, los aparatos capaces de elevar la presión del gas por encima de las 
presiones anteriormente indicadas. 
Así, puede suponerse que las bombas y los ventiladores no producen variaciones apreciables 
de la densidad del fluido, por lo que su flujo se puede considerar incompresible, siéndoles 
aplicables las ecuaciones estudiadas para dicho tipo de flujo. Por el contrario, en soplantes y 
compresores, el flujo deberá considerarse como compresible, no siendo válida la anterior 
simplificación de las ecuaciones. 
En cualquiera de estas máquinas, deberá distinguirse siempre entre el motor primario que 
comunica a la máquina la potencia necesaria (motor eléctrico, de gasolina, turbina de vapor, 
etc.) y el órgano que realmente comunica la citada energía al fluido, que es el propiamente 
denominado bomba, ventilador, soplante o compresor. En el compresor se centrará todo el 
tratamiento que sigue a continuación. 
6.1 Compresión de gases: potencia y rendimiento de los compresores 
El fundamento termodinámico del proceso de compresión de gases va a explicarse, por 
simplicidad, mediante un compresor alternativo, que son los más comunes y la explicación es 
más visual. Esquemáticamente, un compresor alternativo (Figura 5) consta de un cilindro con 
dos válvulas: la de aspiración o admisión del gas a baja presión, A, y la de expulsión o 




descarga del gas comprimido, D. Además, existe un émbolo en el cilindro que se desplaza 
alternativamente mediante una biela acoplada a un motor. 
6.1.1.  Diagrama del indicador 
Se denomina indicador a un aparato que dibuja el diagrama p-V del ciclo real de una máquina 
alternativa, siendo p la presión a que está sometido el gas y V el volumen que ocupa. Cuando 
se aplica a un compresor de émbolo, se obtiene una curva cerrada denominada diagrama del 
indicador, que se representa en la Figura 5 superpuesto al compresor de émbolo. Las líneas 
notables del mismo son las siguientes: 
 
Figura 5. Compresor de émbolo: diagrama de su indicador 
 Línea de compresión. Cuando el émbolo llega a la posición 1, tras haber admitido una 
carga de gas en condiciones de admisión, comienza a retroceder, cerrándose la válvula 
de admisión al iniciarse la compresión del gas aspirado. En su camino de retroceso el 
émbolo llega a una posición 2, en la que la presión del gas comprimido en el interior 
del cilindro, p2 es un 2 a 5% superior a la que se pretende alcanzar, pD, en cuyo 
momento se abre la válvula de descarga D y el gas sale del cilindro a la presión de 
descarga. 
 Línea de descarga o expulsión. Representa la etapa de salida del gas que se produce 
desde el punto 2 al punto 3, final de la carrera alternativa de descarga. A pesar de ser 
débil el resorte de la válvula de descarga, ésta produce variaciones de presión en el gas 




del cilindro (por pérdidas de energía mecánica) que son acusadas en el diagrama, 
siendo finalmente la presión en el punto 3 igual a la presión de descarga pD. La 
posición 3 representa el final de la carrera del émbolo, la cual no coincide con la base 
del cilindro, a causa del gas que siempre queda en éste y no puede ser expulsado. La 
distancia que queda encerrada entre el émbolo y las válvulas viene a representar entre 
0.5 y 1% de la longitud total del cilindro, dejando un volumen V3 que suele 
denominarse volumen muerto. Se denomina volumen de embolada, Vh, al volumen 
barrido por la carrera del émbolo, entre las posiciones 3 y 1, es decir, a (V1 - V3) siendo 








cuyos valores típicos son del 6-15 % dependiendo del tipo de compresor. 
 Línea de reexpansión. Al cerrarse la válvula de descarga al iniciarse la nueva carrera, no 
se abre inmediatamente la válvula de admisión para admitir una carga nueva, ya que 
en el interior queda el gas residual con presión p3 mayor que pA. Así, primero este gas 
residual se expande a válvula cerrada hasta que el émbolo retrocede hasta la posición 
4 otra vez, en cuyo momento al ser p4 < pA, se abre de nuevo la válvula de admisión. 
 Línea de aspiración o admisión. Cuando el émbolo es arrastrado por la biela hacia la 
derecha del cilindro, se produce en él una depresión cuando el gas encerrado en el 
mismo alcanza una presión p4, algo inferior a la de aspiración pA. En ese momento, se 
abre la válvula de admisión. La momentánea depresión en el punto 4, indispensable 
para que la válvula despegue de su asiento, suele ser del orden del 2 al 5% de la 
presión de admisión pA. Al entrar el gas en el cilindro, vibra continuamente la válvula 
de admisión a causa de las oscilaciones de presión del gas al calentarse en contacto 
con las paredes de aquél, produciéndose una ondulación de la línea de aspiración. La 
admisión termina en la posición 1, a una presión p1, algo inferior a la de aspiración, pA, 
por la pérdida de carga que supone atravesar la válvula de retención. Una vez que el 
émbolo llega a la posición uno, comienza un nuevo ciclo. 
6.1.2.  Diagrama convencional del indicador y trabajo de compresión 
De ignorar las pequeñas oscilaciones de presión, debidas a pérdidas por fricción en las 
válvulas, que se producen en los procesos de aspiración (4-1) y de descarga (2-3), el diagrama 
del indicador se simplificaría al denominado diagrama convencional del indicador, 
representado en la Figura 6, cuyas cuatro líneas son: de aspiración (4-1), isobara a la presión 
de admisión pA; de compresión (1-2); de descarga (2-3), isobara a la presión de descarga pD; y 
de reexpansión (3-4). 





Figura 6. Compresor de émbolo: a) diagrama convencional de su indicador, b) diagrama p-V teórico. 
Considerando un elemento diferencial de volumen barrido, dV, por un desplazamiento 
diferencial del émbolo dx, el trabajo ejercido por éste sobre el gas será: 
    FdW J Fdx Sdx pdVS       (35) 
siendo F la fuerza normal ejercida por el émbolo de sección S (m2). 
Por consiguiente, integrando la ecuación (35) para todo el ciclo correspondiente al diagrama 
convencional del indicador, se tendrá el denominado trabajo indicado por ciclo: 
 
ic
W J pdV    (36) 
siendo V el volumen recorrido por el embolo. El trabajo queda representado por el área 1-2-3-
4 del diagrama convencional de la Figura 6 a). 
La integración por partes de la integral del segundo miembro de la expresión (36) conduce a 








W J d pV Vdp Vdp Vdp      
       (37) 
estando representadas las dos integrales finales por las áreas A-1-2-D y A-4-3-D, 
respectivamente, del citado diagrama convencional de la Figura 6 a), cuya diferencia es la 
aludida área 1-2-3-4 representativa de Wci. 




Tanto la masa de gas M1 encerrada en el cilindro en la posición 1, como la masa de gas residual 
MR, permanecen constantes durante la compresión 1-2 y durante la reexpansión 3-4, 
respectivamente, debido a que las válvulas permanecen cerradas durante esas etapas. Así, los 
volúmenes V de las últimas integrales de la expresión (37) podrán expresarse en función de las 







W J M dp M dp     (38) 
Teniendo en cuenta que M1 es la suma de la masa de gas descargada MD y la del volumen 
muerto: 
D 1 RM =M M  (39) 
la ecuación (38) se convierte en la siguiente: 
 
2 2 3 2
1 1 4 1
i
p p p p
c D R R D Rp p p p
W J M dp M dp M dp M dp M dp              (40) 
O sea, que el trabajo gastado por el émbolo sobre el gas en cada ciclo consta de dos 
sumandos, el primero representativo del trabajo teórico de compresión sobre la masa de gas 
MD suministrado durante el mismo y el segundo representativo del trabajo inútil de 
compresión y descompresión desarrollado sobre la masa residual de gas, MR, acumulada en el 
volumen muerto. 











      (41) 
que es el trabajo específico que supone comprimir la masa descargada, incluyendo el trabajo 
inútil correspondiente al volumen muerto, siguiendo el diagrama convencional de indicador. 
Suponiendo un caso teórico, que cumpliese las siguientes condiciones: 
 Volumen muerto nulo, V3 = 0. 
 Funcionamiento ideal de las válvulas (sin inercia, bajo diferencia de presión nula, sin 
pérdida de carga). 
 Llenado de gas del cilindro a la temperatura de admisión TA. 
 Sin rozamiento mecánico. 
 En la aspiración (4-1) y en la expulsión (2-3) se mantienen las presiones pA y pD, 
respectivamente. 
 Comportamiento ideal del gas. 
El diagrama del correspondiente ciclo constituiría el diagrama teórico, Figura 6 b), 
representando el área limitada por sus cuatro curvas características 4-1-2-3, el trabajo teórico 
ejercido sobre el gas, es decir, teniendo en cuenta la ecuación (41) y las circunstancias 
indicadas: 









W dp   (42) 
De acuerdo con la Figura 6 b), donde se indica la forma de la curva en función de cómo sea la 
compresión del gas ideal, la curva representativa de la compresión adiabática 1-2' es la de 
mayor pendiente, y la curva de la compresión isoterma 1-2'' la de menor pendiente. Por 
consiguiente, lo ideal sería conseguir una compresión isoterma, ya que en tal caso el trabajo 
necesario sería menor (área 1-2''-3-4 < área 1-2'-3-4). Ahora bien, en la práctica, resultará muy 
difícil conseguir una compresión isoterma, ya que para ello el desplazamiento del émbolo 
habría de ser muy lento, a fin de permitir la eliminación del calor producido para mantener la 
temperatura constante, requiriéndose un tamaño de cilindro o un tiempo de compresión 
inadmisibles en la práctica, dado que el tiempo que dura la compresión (1-2) es demasiado 
corto para que pueda tener lugar un intercambio sensible de calor entre el gas y las paredes 
del cilindro. Por tanto, la compresión puede considerarse casi adiabática en la práctica, al igual 
que la reexpansión en caso de que se considere volumen muerto. Así, suponiendo que el 
proceso es adiabático en la práctica, las paredes del cilindro se van calentando con el 
funcionamiento del compresor, por lo que puede comprenderse que el intercambio de calor 
entre el gas y dichas paredes tanto en la admisión como en la expulsión determinan que 
siempre T1 > TA. Por ello, se refrigera el cilindro en la mayoría de las ocasiones, consiguiendo 
una compresión politrópica, con lo que se elimina continuamente una parte del calor 
producido. La refrigeración se consigue mediante agua que circula por la superficie externa del 
cilindro encamisado. 
De cualquier forma, es conveniente conocer el valor del gasto energético que suponen los 
tipos extremos de compresión, isoterma o adiabática. 
 Trabajo Isotermo 
En el caso teórico de la compresión isoterma (curva 1-2") y en condiciones de presión y 
temperatura alejadas de las críticas (comportamiento ideal Z1), dado que el producto p· = 
cte, el trabajo gastado en la misma por cada kg de gas (WT), sería: 





  (43) 
 Trabajo Adiabático Reversible (isoentrópico) e irreversible 
Si la compresión fuera reversible y adiabática (isoentrópica) (curva 1-2'), el comportamiento 
ideal (Z1) y p· = cte, el trabajo gastado por cada kg de gas, sería: 
 
1 1












    
                         
 (44) 
El trabajo de compresión obtenido en la expresión general (42), es el mismo que se obtiene 
cuando se aplica la ecuación de Bernoulli a fluidos reales (ec. (1)) a un volumen de control que 




incluye únicamente el compresor, que opera de manera adiabáticamente reversible, 
despreciando los términos de energía cinética y potencial, de acuerdo a la Figura 7: 
 










g z z dp F W       (45) 
En el caso de que se aplique un balance de energía total al volumen de control anterior, se 
obtendría la misma expresión tanto si el proceso es adiabáticamente reversible o irreversible: 
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h h g z z W Q        (46) 
En el caso de que el trabajo sea adiabáticamente reversible, el trabajo isoentrópico es igual a la 
diferencia de entalpías de las corrientes de entrada y salida, que además es igual al resultado 
indicado en la ecuación (44). Sin embargo, si el proceso es adiabáticamente irreversible, el 
trabajo de compresión únicamente es igual a la diferencia de entalpías de entrada y salida: 
   ad,i D A p D AW J /kg = h  h  T  TC    (47) 
siendo hD y hA  las entalpías específicas (J/kg) del gas en las secciones de descarga y admisión. 
Como el trabajo adiabáticamente irreversible es mayor que el reversible, la entalpía de la 
corriente de salida será necesariamente mayor en el proceso irreversible que en el reversible. 
Si el gas tiene un comportamiento próximo al ideal con Z 1, la variación de entalpía depende 
únicamente de la variación de temperatura y el calor específico medio Cp, como se indica en la 
ecuación (47). 









Cabe recordar que para que la expresión p cte   (y la ecuación (44)) sea válida en un 
proceso isoentrópico, es preciso que el coeficiente adiabático  sea constante a lo largo de la 







 es elevada, se 
producirá un aumento importante de la temperatura del gas, que producirá que  no sea 
constante. En este caso, el cálculo del trabajo de compresión mediante la ecuación (47) puede 
realizarse a partir de los datos tabulados de distintos gases o vapores sobrecalentados, 
existentes en los libros de termodinámica.  
 Trabajo politrópico 
Si la compresión fuera politrópica y comportamiento ideal, según la curva 1-2, al estar 
representadas dichas transformaciones por la ecuación: 
n n np = p  p = cteA A D D    (48) 
con un exponente n comprendido entre 1 y  (pues en tales casos la transformación sería, 
respectivamente isoterma o isoentrópica) se tendría, paralelamente a la ecuación (44), que el 
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    
                               
 (49) 
Cuando n< , el trabajo será siempre inferior al de compresión adiabática y tanto menor 
cuanto más pequeño sea el exponente n, llegando al valor representado por la ecuación (43), 
si n = 1. 
Efecto de la temperatura de admisión 
Nótese que el trabajo de compresión específico, por unidad de masa de gas, tanto en 
compresión isoterma (43), adiabática (44) o politrópica (49), es directamente proporcional a la 
temperatura a la que se inicia la compresión. Por este motivo, el hecho de que durante la 
etapa de aspiración del gas, éste se calienta a medida que entra, por contacto con las paredes 
calientes del cilindro, es claramente desfavorable. Por ejemplo, si un compresor admitiese aire 
a 20o C y en la posición 1 del diagrama p-V de la Figura 6, el gas se encontrase a 45o C, según las 












es decir, 8.5 % superior al que se requeriría si no se produjese dicho calentamiento. Este efecto 
acabado de indicar, sería considerable si no fuera por la refrigeración que mantiene las 
paredes del cilindro a una temperatura moderada, evitándose así también que el aceite de 
engrase se caliente a temperatura suficiente para su descomposición, con el consiguiente 
riesgo de mezclas explosivas e incrustaciones en las citadas paredes. 




Cabe destacar que la refrigeración de la compresión está más justificada por el efecto indicado 
que por la posibilidad de conseguir un ahorro energético por la naturaleza de la compresión 
politrópica, con el menor exponente posible n. Así, la ecuación (49) con un exponente n = 1.30 
conduce a un trabajo, Wn, solamente 2.7 % inferior al que se calcula con la ecuación (44), para 







A modo de resumen, se exponen los distintos trabajos específicos enumerados: 
Trabajo Isotermo: WT, supone que no hay volumen muerto y que la compresión es isoterma 
(ec. (43)). Este proceso se toma como referencia, ya que es imposible de darse en la práctica. 
Trabajo isoentrópico: WS, supone que no hay volumen muerto y que la compresión es 
adiabáticamente reversible o isoentrópica (ec. (44)). Este trabajo suele tomarse como el de 
comportamiento ideal, ya que se asume que el trabajo isotermo es totalmente alejado de lo 
real mientras que el adiabático reversible es más próximo. 
Trabajo adiabático irreversible: Wad,i, también supone que no hay volumen muerto y que el gas 
cumple las condiciones de gas ideal, aunque en este caso considera irreversibilidades en el 
proceso de compresión adiabática (ec. (47)). Así, Wad.i será siempre superior a WS, estando 
relacionados por el rendimiento isoentrópico. 
Trabajo politrópico: Wn, supone que no hay volumen muerto y que la compresión es 
politrópica, es decir con refrigeración, resultando un intermedio (ec (49)). 
Trabajo indicado: Wi, calculado a partir del área encerrada en el ciclo del diagrama real de 
indicador (Figura 5), que es el trabajo real que cuesta la compresión respecto a lo que necesita 
el gas, teniendo en cuenta la influencia del volumen muerto y todas las irreversibilidades que 
sufre el gas en el interior del compresor.  
Trabajo total o de accionamiento: Wa, este trabajo no ha sido definido, aunque es aquel 
trabajo que considera, además de las irreversibilidades incluidas en el diagrama indicado, las 
pérdidas por fricción en el émbolo y biela, así como en el motor impulsor. Por tanto, seguirá el 
diagrama de indicador real más las pérdidas mecánicas mencionadas. 
6.1.3. Potencia y rendimiento 
Definidos los trabajos por unidad de masa, sus respectivos productos por el caudal másico "m" 
de gas a comprimir (kg/s), representan las llamadas potencia isoterma PT, potencia 
isoentrópica Ps, potencia politrópica Pn, potencia indicada o real Pi (según el diagrama 
indicado) y potencia total o de accionamiento Pa. 
Los trabajos y potencias isotermos e isoentrópicos son fácilmente calculables por aplicación 
directa de sus fórmulas. Los trabajos reales de compresión de un fluido, que siempre 
presentan irreversibilidades y son adiabáticos o politrópicos, se calculan a partir del 
rendimiento isoentrópico, ya que se encuentran tabulados los valores de estos rendimientos en 
función del tipo de compresor y de la relación de compresión.  
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   (51) 
el cual siempre será inferior a la unidad. 
Por último, también se proporciona el rendimiento mecánico de accionamiento real que es el 
que relaciona el trabajo indicado respecto a la energía total consumida, es decir, aquel que 
considera únicamente las pérdidas mecánicas antes de que las partes móviles toquen al fluido 






   (52) 
La forma normal de proceder en la estimación del trabajo consumido por un compresor suele 
ser:  
I. Se calcula el trabajo y potencias isoentrópicos. 
II. Mediante el rendimiento isoentrópico, se calcula la potencia real de 
compresión (energía que capta el fluido).  
III. Finalmente, se aplica el rendimiento mecánico, con lo que se obtiene la 







  (53) 
Mediante el rendimiento isoentrópico, es posible determinar la temperatura de salida del gas 
comprimido, tanto en el proceso isoentrópico como en el real. 
6.1.4. Rendimiento volumétrico 
La capacidad de los compresores para suministrar un caudal determinado de gas comprimido a 
una cierta presión, constituye una característica fundamental de los mismos. Debido a que por 
diversas circunstancias la masa de gas expulsada en cada embolada (MD) es siempre inferior a 
la presumible teniendo en cuenta el volumen de la misma (Vh) y la densidad del gas en el 
punto de aspiración (
a








  (54) 
Si N fuera el número de revoluciones por segundo del eje de la máquina, se tendría: 
h am N V   (55) 
expresión del caudal de gas comprimido que suministraría un compresor de un cilindro y 
simple efecto. Si el cilindro fuera de doble efecto, la anterior expresión debería multiplicarse 




por 2, ya que en tal caso al trabajar el émbolo por las dos caras, por cada vuelta del eje se 
producirían dos aspiraciones y dos expulsiones. 
Así, el significado del rendimiento volumétrico , tal como está definido en la ecuación (54), es 
la relación entre la masa descargada respecto a la que debería descargar si no hubiera 
volumen muerto. Para ello, es necesario conocer con exactitud el diagrama de indicador real 
(Figura 5), que como ya se ha comentado, tiene en cuenta todos los procesos reales, y 
normalmente no se dispone de él. Así, se define, sobre el diagrama convencional del indicador 













representando Va, como puede apreciarse en la citada Figura 6, la diferencia entre los 
volúmenes V1 y V4, que corresponden a los puntos de intersección de las curvas de compresión 
1-2 y reexpansión 3-4 del diagrama del indicador con la horizontal. El rendimiento volumétrico 







 y el 
volumen muerto.  
Sobre el diagrama convencional del indicador, puede calcularse i midiendo la diferencia de 
volúmenes Va sobre el mismo. Cuando deba calcularse a priori, en la bibliografía, suponiendo 
la curva de reexpansión ajustable a una adiabática o politrópica de exponente n y 





  (ec. (34)), se llega a la expresión: 
1/ 1/










   
       (57) 








Para calcular el rendimiento volumétrico real sobre el indicado (es decir, pasar del diagrama 
convencional al real de indicador) hay que tener en cuenta las relaciones aproximadas entre 
las masas, volúmenes y densidades que corresponden al gas en las distintas posiciones, se 









siendo las dos razones del segundo miembro inferiores a la unidad, la primera por el efecto de 
calentamiento durante la aspiración y la segunda por el efecto de las fugas. En la práctica, el 
producto de ambas razones constituye un factor correctivo experimental , inferior a la unidad, 
denominado factor de caldeo. Es decir, de la expresión (58) se deduce: 




i   (59) 
Para gases diatómicos pueden utilizarse los valores del factor  basados en los experimentos 













    (60) 
Así pues, mediante el cálculo i con la ecuación (57), y una estimación de  basada en datos 
bibliográficos (ecuación (60)) puede llegarse a la determinación del rendimiento volumétrico 
efectivo . 
6.1.5. Compresión escalonada 
Cuando se desea una relación de compresión muy elevada, r = pD/pA> 5, el trabajo gastado y 
la temperatura final de compresión pueden resultar excesivos, aunque se refrigere el cilindro. 
En este caso, se suele recurrir a la llamada compresión escalonada con refrigeración 
intermedia, que consiste en llevar a cabo la compresión total mediante varios compresores en 
serie, por etapas. De este modo, la relación de compresión en cada cilindro de los mismos es 
bastante menor que la global deseada, lo que se traduce en las siguientes ventajas: 
 Como puede advertirse mediante las ecuaciones (57), (59) y (60), mejora el 
rendimiento volumétrico. 
 Las temperaturas de compresión excesivas pueden perjudicar el mecanismo del 
compresor o descomponer el aceite lubricante. 
 Al repartir el salto de presión total entre varios cilindros, disminuye el empuje que 
deben soportar los émbolos. 
 Para determinados valores de la razón global de compresión, el compresor de varias 
etapas consume menos energía que el de una sola etapa. 
Consideremos, por ejemplo, un compresor de cuatro etapas (Figura 8) al que corresponda el 
diagrama convencional del indicador representado en la Figura 9, donde se cumplen, además, 
las siguientes suposiciones: 
 Compresores sin volúmenes muertos. 
 Las válvulas y refrigerantes intermedios funcionan sin pérdida de carga alguna, y 
pueden despreciarse todos los rozamientos mecánicos. 
 Las refrigeraciones intermedias enfrían el gas comprimido en el cilindro precedente 
siempre hasta la misma temperatura, coincidente con la de admisión inicial TA1. 
 Pueden suponerse constantes las presiones durante los pasos de admisión y expulsión 
en todos los cilindros. 
 Las compresiones gaseosas pueden suponerse adiabáticas con exponente , con 
comportamiento ideal del gas durante las mismas. 






Figura 8. Esquema de una compresión escalonada de 4 etapas 
 
Figura 9. Diagrama convencional del indicador de una compresión escalonada 
El primer cilindro aspira el gas a una presión pA1 y a una temperatura TA1 y tras una 
compresión rápida y prácticamente adiabática, lo expulsa a la presión pD1 y temperatura TD1, 









  (61) 
El gas expulsado del primer cilindro pasa por un primer refrigerante, donde se desearía 
enfriarlo a la primitiva temperatura de aspiración TA1, sin rebajar la presión de descarga pD1.  
En el segundo cilindro el gas experimenta una nueva y rápida compresión, también 
prácticamente adiabática, que le lleva a las condiciones de descarga pD2 y TD2 con una relación 
de compresión:  
PA, TA PD1, TD1 PD1, TA PD2, TD2 PD2, TA PD3, TD3 PD3, TA PD, TD4












  (62) 
El gas pasa inmediatamente por el segundo refrigerante adquiriendo a la entrada del tercer 
cilindro la temperatura de entrada inicial TA1. 
En el tercer cilindro, la nueva compresión del gas conduce a las condiciones de descarga pD3, y 









  (63) 
En el tercer refrigerante, semejante en todo a los dos primeros, se enfría el gas a pD3 a la 
misma temperatura de admisión TA1. 
Por último, en el cuarto cilindro, la compresión final conduce a las condiciones de descarga pD4 









  (64) 
La relación entre la presión final de compresión pD4 y la inicial de aspiración pA1, se denomina 
relación de compresión global rt ,siendo su valor, como se deduce de las relaciones (61) a (64):  
4
1





r r r r r
p
   (65) 
Generalizando esta expresión para un número cualquiera s de etapas o cilindros de 
compresión, se tendrá: 
1





r r r r r r
p
   (66) 
Puede apreciarse en el diagrama convencional del indicador de la Figura 9, que la suma los 
trabajos gastados en cada etapa es inferior a la que se hubiera obtenido de haberse 
desarrollado la compresión indicada en un solo cilindro: el gas habría seguido en su 
compresión la curva AD prácticamente adiabática, se pone claramente de manifiesto el ahorro 
de trabajo alcanzado, representado por el área rayada oblicuamente. Se advertirá también que 
los sucesivos cilindros del compresor serán cada vez de menor tamaño, al tener que manejar 
volúmenes gaseosos progresivamente más reducidos. 
El trabajo teórico que se gastaría en esta compresión escalonada, para un número indefinido 
de s cilindros, será: 
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   
       
                             
 (67) 
Relaciones de compresión intermedias óptimas 
Los valores óptimos que convendría dar a las presiones intermedias son aquellos que hicieran 
que el trabajo global fuera el menor posible, es decir, que fuera mínimo. De esta forma, se 
estaría supeditando a las condiciones matemáticas: 
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Así, para la primera presión intermedia pD1, se tendrá: 
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y paralelamente para las restantes presiones intermedias: 
3 3 12 4
1 2 2 3 2 1
; ; ... ; s s
s s
D D D DD D
D D D D D D
p p p pp p
p p p p p p

 
    (70) 
Por tanto, de las expresiones anteriores se obtiene  
31 2 4
1 1 2 3 1
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    
 (71) 
es decir, que en el caso teórico que se considera, para que el trabajo global de compresión sea 
mínimo, las relaciones de compresión en todos los cilindros deben ser iguales. De la igualdad 
múltiple (71) se deduce: 
31 2 4
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En definitiva, será un balance económico el que indique el número de cilindros o etapas 
aconsejable en una compresión escalonada. Cuanto mayor sea el número de cilindros mayor 
será la complejidad mecánica y la inversión de capital de infraestructura. Por otra parte, con el 
número de cilindros aumenta el ahorro de energía y por ello los costes de operación, 
disminuyen las tensiones mecánicas en sus partes fijas y móviles y resulta más fácil la 
lubricación al disminuir las temperaturas de trabajo. No es raro encontrar compresores hasta 
de nueve cilindros para compresiones muy elevadas. 
6.2 Equipos para la impulsión de gases  
La diferencia fundamental entre la impulsión de un líquido y un gas reside en la posibilidad de 
reducir volumen de éste último por compresión, a costa naturalmente de aumentar su 
densidad, fenómeno que no ocurre en la impulsión de líquidos. 
Sin embargo, los principios esenciales del equipo de bombeo de líquidos son los mismos que 
los del equipo de impulsión de gases, aunque los detalles de construcción de los respectivos 
aparatos puedan ser muy diferentes. En el intervalo normal de presiones utilizadas para dicha 
impulsión, al ser la densidad del gas considerablemente menor que la del líquido, se pueden 
utilizar velocidades de operación mucho mayores, así como válvulas más ligeras en las líneas 
de aspiración y descarga. Por otra parte, dada la menor viscosidad del gas, existirá una mayor 
tendencia a la producción de fugas, por lo que será necesario un ajuste más preciso entre las 
partes fijas y móviles. 
Como ya se ha indicado anteriormente, los aparatos destinados a la impulsión de gases suelen 
clasificarse en tres grupos, según sea el valor de la presión de descarga: 
Ventiladores: presiones de 12 a 150 cm de agua. 
Soplantes: presiones inferiores a 2 bar. 
Compresores: presiones superiores a 2 bar. 
Como ya se comentó, esta clasificación no es muy rigurosa, pudiendo hablarse indistintamente 
de ventiladores o soplantes cuando el aparato de impulsión produce una presión intermedia 
próxima a los dos intervalos citados. Igual podría decirse respecto a las soplantes y 
compresores. 
A continuación se presentan unas ideas sobre los criterios a seguir para la selección de los 
equipos para la impulsión de gases. 
6.3 Criterios de selección de ventiladores, soplantes y compresores 
Los criterios para la selección del tipo de aparato más adecuado para la impulsión de gases 
son, en principio, los mismos que para la selección del tipo de bomba. Se han de tener en 
cuenta por un lado, las propiedades del gas y por otro, las condiciones de la impulsión. En 
principio, el primer factor a considerar es la presión de descarga que se ha de alcanzar, o mejor 
dicho, el "salto de presión" requerido. Ello determina la selección entre los tres grandes tipos 
de aparatos (ventiladores, soplantes y compresores). Dentro de cada grupo deben conocerse, 




además del caudal, las condiciones particulares de cada caso (funcionamiento continuo o 
intermitente, etc.). 
Existen gráficos análogos a los vistos para la impulsión de líquidos, para los aparatos de 
impulsión de gases. En la Figura 10 se muestra un ejemplo, en el que aparecen las zonas de 
presión y caudal aptas para cada tipo. La utilización de estos gráficos es similar a la de los 
correspondientes a las bombas. 
 
Figura 10. Gráfica comparativa de los diversos tipos de ventiladores, soplantes y compresores: 
Ventiladores 1. Soplantes de desplazamiento positivo: de tornillo 2; de lóbulos rectos 3, de paletas 4. 
Compresores: alternativos de un cilindro 5; axiales de múltiples etapas 6; centrífugos de múltiples 
etapas 7; centrífugos de una sola etapa 8. 
Por otra parte, si se representa el coste del motor de impulsión como porcentaje del coste del 
compresor, en función de la velocidad de giro del motor, se observa que el coste mínimo se 
encuentra para velocidades de 1000 a 2000 r.p.m. Motores de estas características se pueden 
acoplar directamente a compresores rotativos y centrífugos, incidiendo favorablemente en su 
coste. 
Otros factores dignos de consideración a la hora de seleccionar el aparato más adecuado serán 
su flexibilidad, hermeticidad, ruido, posible contaminación del gas, exigencias de cimentación, 
mantenimiento, repuestos, etc. 
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